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В ряде работ были предложены модели ру-
левого управления автомобиля с гидроусили- 
телем, имеющим в своем составе роторный 
распределитель. Его математический аналог 
позволяет исследовать, а также сравнивать раз-
личные варианты конструкций распределите-
лей лишь при наличии известных, предвари-
тельно установленных характеристик расходов 
и давлений.  
При оценке качества гидромеханического ру-
левого управления на предлагаемой модели ос-
новными условиями являются представление 
гидравлических и механических контуров с по-
следующей проверкой адекватности расчетов 
совокупности механических и гидравлических 
явлений. Последующее усовершенствование из-
делия, например путем включения адаптивных  
и корректирующих контуров, в этом случае более 
понятно при определении влияния конструктив-
ных изменений на добротность системы.  
Основой модели рулевого управления с гид- 
роусилителем и роторным распределителем 
является его гидравлический многопоточный 
прототип с наложенными на него механиче-
скими зависимостями или связями. Такая каче-
ственная модель может быть успешно исполь-
зована на программно-аппаратных платформах 
в качестве виртуально-натурного объекта ис-
следований в реальном режиме времени.  
Исследуемая схема рулевого управления 
мобильной машины с гидроусилителем и руле-
вым механизмом совмещенного типа, содер-
жащим гидравлический и механический конту-
ры, изображена на рис. 1.  
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Рис. 1. Схема рулевого управления с гидроусилителем, роторным распределителем  
и встроенным рулевым механизмом 
 
Математическая модель гидравлическо-
го контура. Уравнения расходов для системы 
рулевого управления с совмещенным гидро-
усилителем, включающим роторный распреде-
литель, могут иметь следующий вид для случая 
поворота руля в сторону, соответствующую 
повышению давления в полости A: 
узел давления насоса N 
 
QN  – QzA1 – QzB1 = 0; 
 
узел давления в полости А 
 
QzA1 – QzA2 – Qp = 0; 
 
узел давления в полости B 
 
QzB1 – QzB2 + Qp = 0, 
 
где Qp – расход,  
Qp = vpSp, 
 
Sp – площадь поршня; vp – скорость поршня 
 
vp = X′p. 
 
Эти же значения расходов можно получить 
через гидравлические проводимости fzA1 и fzB1,  
а также давления в насосной pN и активной pA 
полостях, в полости слива pB: 
QzA1 = 0,0291fzA1(pN – pA)
0,5  
или QzA2 = 0,0291fzA2
0,5;Ap  
 
QzB1 = 0,0291fzB1(pN – pB)
0,5  
или QzB2 = 0,0291fzB2
0,5.Bp  
 
Производные давлений в узлах имеют вид: 
 
Np  = E(QN – QzA1 – QzB1) / WN; 
 
Ap = E(QzA1 – Qp – QzA2) / WA;
 
 
Bp  = E(QzB1 +Qp – QzB2) / WB, 
 
где E – приведенный модуль упругости жидко-
сти; Wi – соответствующий замкнутый объем 
жидкости, для которого индекс обозначает ра-
ботающую полость.  
Математическая модель механического 
контура. Механический контур упрощенно мо- 
делируется следующими уравнениями: 
 
mp pX  = (pA – pB)Sp + 2MRtg(δ) / dvin –  
– Kd pX  – Ps(t); 
 
 
RM  = CR[w(t) – 6,28 pX /Hvin]; 
 
 
U  = [w(t) – 6,28 pX /Hvin]; 
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pX = vp. 
 
В этих выражениях обозначено: Xp – пере-
мещение поршня; mp – масса поршня и части 
сопряженных с ним деталей; MR – момент на 
рулевом колесе (торсионном валу); δ, dvin, Hvin – 
угол наклона, диаметр и шаг винтовой линии 
рулевого механизма; CR – коэффициент кру-
тильной жесткости торсиона; Kd – суммарный 
коэффициент гидравлического и механического 
демпфирования в системе; ω(t) – изменение 
скорости поворота рулевого колеса во времени 
при моделировании маневра «перестроение в 
другую полосу»; Ps(t) – приведенная к поршню 
сила сопротивления, пропорциональна суммар-
ному моменту сопротивления колес повороту, 
при движении включает момент сопротивления 
качению ведущей оси и весовой стабилизиру-
ющий момент, связанный с углами установки 
управляемых колес [1].  
Приведение момента сопротивления пово-
роту управляемых колес к продольной силе со-
противления на поршне осуществляется по вы-
ражению 
 
Ps(t) = (My ± Mf)/(ɳGrsisp), 
 
где My – упругий весовой стабилизирующий 
момент; Mf – момент сопротивления каче- 
нию колес; ɳG – гидравлический КПД в паре 
«цилиндр – поршень», учитывающий утечки;  
rs – радиус зубчатого сектора, сопряженного  
с поршнем; isp – передаточное число рулевого 
привода «вал сошки – управляемые колеса». 
Текущее значение неупругого момента со-
противления качению управляемых колес при 
«около нулевых» углах поворота рулевого ко-
леса дополнительно уточняется корректирую-
щим выражением 
 
Mf(t) = 2Gkrkfα(t)/αmax(t), 
 
где αmax(t) – значение максимального угла по-
ворота рулевого колеса при совершении пол- 
ного маневра управления; Gk – радиальная на- 
грузка на управляемое колесо; rk – радиус ко- 
леса; f – коэффициент сопротивления ка- 
чению. 
Поскольку шаг интегрирования для данно- 
го случая был выбран постоянным (10–5 с), 
представленная математическая модель дает 
возможность анализировать некоторые нели-
нейные параметры, не прибегая к дополнитель-
ным вычислениям, что позволяет вводить 
функцию изменения производительности насо-
са QN в зависимости от скорости движения ав-
томобиля. Для изменения уровня силового 
слежения на различных углах поворота руля 
одновременно с получением характеристики  
QN = f(Va) появляется возможность выбирать 
допустимую степень изменения передаточного 
числа рулевого привода для крайних isp = isp40 
положений поршня рулевого привода отно- 
сительно передаточного числа, соответствую- 
щую нейтральному положению руля и поршня, 
т. е. isp = isp0. Для стабилизации динамических ха-
рактеристик введением электрогидравлических 
следящих контуров можно использовать адап-
тивные системы с настраиваемой связью [2]. 
Параметры математической модели. При 
создании и отработке математической моде- 
ли были сделаны следующие допущения, как  
и в [3]: 
1. Углы поворота левого и правого управ- 
ляемых колес одинаковы и линейно связаны с 
перемещением поршня. 
2. Радиальная нагрузка при повороте и дав-
ление в шинах постоянны.  
3. Взаимная кинематика рычагов, шарниров 
рулевого привода и подвески не влияет на пе-
рераспределение момента сопротивления пово-
роту управляемых колес. 
4. Перемещение поршня прямо пропорцио-
нально углу поворота колес.  
5. Податливость элементов рулевого приво-
да и крутильная жесткость шины не учиты- 
ваются.  
6. Модификация кромок ротора не учиты- 
вается.  
7. Объемная жесткость полостей гидроси-
стемы является постоянной.   
8. Производительность QN насоса постоянна.  
Параметры линейной части модели опреде-
лены ниже для рассматриваемого случая:  
приведенная масса поршня и сопряженных 
деталей mp = 10,0 кг; крутильная жесткость 
торсиона CR = 2490 с
–1; коэффициент демпфи-
рования Kд = 6250 Н c
2/м; модуль упругости  
E = 0,7  109 Н/м3; плотность рабочей жидкости 
ρ = 900 кг/м3;  
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объемы гидравлических магистралей: WA =  
= WB = 0,17  10
–3 м3; WN = 0,1WB; геометриче-
ские параметры ротора: диаметр dz = 0,022 м; 
длина lz = 0,0195 м; ширина по гильзе a =  
= 0,006 м; ширина по ротору b = 0,0056 м; пло-
щадь сечения в нейтральном положении f0 =  
= 12,8  10–6 м2;  
параметры рулевого привода: радиус пово-
ротного кулака aR = 0,07 м; нагрузка на коле- 
со Gk = 6000 Н; радиус управляемого колеса  
rk = 0,3 м; угол поперечного наклона шкворня  
β = 7,0 ; угол продольного наклона шкворня  
γ = 0,5 ; радиус зубчатого сектора rs = 0,028 м; 
передаточное число рулевого привода isp = 1;  
параметры винтовой пары рулевого меха-
низма: средний диаметр винта dvin = 0,029 м; 
угол наклона винтовой линии δ = 0,114 ; шаг 
винта Hvin = 0,01043 м; площадь поршня SP =  
= 0,0038 м2; производительность насоса QN =  
= 7,0 л/мин; КПД поршневой группы ɳG = 0,8; 
суммарный гидромеханический люфт 0 < Umin <  
< 0,15 ; максимальный угол закручивания тор-
сиона, соответствующий линейной характери-
стике Umax = 0,587 . 
Параметры нелинейной части модели – ки-
нематического воздействия – угла поворота 
рулевого колеса по времени α(t) можно полу-
чать аналитически, с использованием синусо- 
идальной зависимости исходя из периода Tu 
колебаний  
 
α(t) = 0,5αmax(t) + 0,5αmax(t)  
 sin[6,28 / Tu – 3,14/2], 
 
также с применением экспоненциального вы-
ражения 
 
α(t) = αmax(t)[1 – e
 –t/Tu] 
 
или же заданием графиком кусочно-линейной 
функции.  
Результаты исследования гидромехани-
ческой системы рулевого управления. Дина-
мическая характеристика гидроусилителя в 
первую очередь интересует разработчика и ис-
следователя с точки зрения оценки переходных 
процессов, а именно: времени срабатывания 
системы, плавности включения и устойчивости 
работы [3]. Одной из разновидностей динами-
ческих характеристик гидроусилителя является 
график изменения момента на рулевом колесе 
при резком изменении скорости его вращения. 
Во время таких испытаний гидроусилите- 
лей частота вращения вала рулевого колеса для 
легковых и грузовых автомобилей малой и 
средней грузоподъемности не должна превы-
шать 1,5 об/с, а для грузовых автомобилей 
большой грузоподъемности – 1 об/с [3]. Полу-
ченные таким образом характеристики пере-
ходных процессов системы являются основны-
ми, поскольку связывают качество управления, 
ее безопасность с параметрами конструкции.  
Для рассматриваемого случая исследование 
системы рулевого управления с гидроусилите-
лем проводили численным моделированием 
системы дифференциальных уравнений второ-
го порядка методом Рунге – Кутта с постоян-
ным шагом.  
Графики динамического изменения площа-
дей «живых» сечений роторного распределите-
ля представлены на рис. 2 для времени проте-
кания исследования процесса Tmax = 3 с приме-
нительно к маневру «перестроение автомобиля 
из полосы в полосу». На рис. 3 изображен гра-
фик изменения крутящего момента сопряжения 
«винт – гайка» рулевого механизма. 
Параметры переходных процессов пред-
ставлены в табл. 1. 
Обсуждение. Предварительное сопоставле-
ние результатов моделирования и натурных 
испытаний аналогичных действующих систем 
гидроусилителей для автомобилей с управляе-
мыми мостами и нагрузкой 12 кН выявило при-
емлемую адекватность математической модели 
реальному приводу.  
Как показали испытания, разработанная мо-
дель учитывает динамические характеристи- 
ки роторного распределительного устройства, 
обладает всеми качествами, присущими таким 
гидромеханическим устройствам: быстротой, 
кинематическим слежением, следящим дейст- 
вием по усилию при различных скоростях, уг-
лах поворота рулевого колеса и сопротивле- 
ниях управляемых колес. Допустимые значе- 
ния максимального действующего крутящего 
момента на рулевом колесе не превышали мак-
симально допустимого (25 Н м) во всем диа- 
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пазоне угловых скоростей поворота рулевого колеса. 
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Рис. 2. Графики процессов, полученных путем моделирования: а – угла рассогласования «гильза – ротор»;  
б – изменения давления в рабочей полости А нагнетания гидроцилиндра; в–е – динамического изменения суммарных  
«живых» сечений роторного распределителя в полостях zA1, zB2, zA2, zB1 – соответственно 
 
Момент 
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Рис. 3. График изменения динамического крутящего 
момента сопряжения «винт – гайка» (торсиона)  
роторного распределителя  
 
Сказанное выше свидетельствует о работо-
способности виртуального гидроусилителя ру-
левого управления и его модели. Эти средства 
смогут оказать разработчикам неоценимую по-
мощь в обосновании параметров новых сис- 
тем управления и их алгоритмов. Более того,  
в условиях возрастания скоростей движения 
автомобилей, когда водитель уже физически не 
справляется отслеживать дорожную обстанов-
ку, основным условием поддержания техниче-
ской безопасности транспортных средств будет 
перенос части функций на системы автомати-
ческой коррекции. Это факт всегда будет ком-
мерчески оправдан и заслужит более высокую 
оценку потребителя.  
В последующем приведенная модель станет 
частью интегрированного комплекса модулей 
подсистем шасси автомобиля с целью их пара-
метрического комплектования и создания алго-
ритмов комплексного управления ими.  
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Таблица 1 
Параметры переходных процессов,  
полученные моделированием при применении маневра 
«перестроение в другую полосу» 
 
Параметр 
Время переходного процесса  
при назначаемой испытаниями частоте 
вращения рулевого колеса, рад/с 
1,57 3,14 6,28 
Демпфирование* 
Kд, Н с/м 7500 9000 10500 12000 16000 18000 
Давление в на- 
сосной магист- 
рали, МПа 0,17 0,06 0,31 0,070 0,32 0,060 
Момент тор- 
сиона, Н м 0,12 0,05 0,29 0,050 0,32 0,050 
Скорость порш- 
ня, м/с 0,16 0,05 0,30 0,085 0,32 0,065 
Средние значения силовых параметров  
колебательного процесса 
Максимальное 
давление насос- 
ной магистрали, 
МПа 0,598 0,597 0,72 0,72 0,975 0,98 
Установившееся 
давление насос- 
ной магистрали, 
МПа  0,584 0,583 0,69 0,69 0,89 0,90 
Перерегулиро- 
вание, % 2,300 2,400 4,30 4,30 9,50 8,40 
Максимальный 
момента на руле- 
вом колесе, Н м  15,800 15,700 17,50 17,50 20,10 20,00 
Установившееся 
значение момен- 
та на рулевом 
колесе, Н м 14,800 14,700 15,90 15,70 16,80 16,50 
Перерегулиро- 
вание, % 6,700 6,800 10,00 11,40 19,60 21,20 
Приведенная 
сила сопротив- 
ления на порш- 
не, Н 2034 2457 3278 
 
* Зафиксированная в переходном процессе частота ко-
лебательного процесса находится в диапазоне 85–95 Гц.  
 
В Ы В О Д Ы 
 
1. Полученные результаты моделирования 
свидетельствуют о том, что в процессе эксплу-
атации мобильных машин, оснащенных гидро-
усилителем руля, источником переходных про-
цессов преимущественно является ступенчатое 
изменение (прерывание действия) кинематиче-
ских возмущений и силовых факторов.  
2. Повышению добротности системы, а так-
же уменьшению времени и амплитуд колеба-
ний будет способствовать введение встраивае-
мого адаптируемого гистерезисного контура  
в виде регулируемого демпфера колебаний, ко-
торый должен нелинейно изменять свои харак-
теристики в зависимости от скорости измене-
ния угла рулевого колеса при «закрытом» по-
ложении распределителя. Данное устройство 
способно также компенсировать износы в си-
стемах, устранять отрицательное влияние ме-
ханических и гидравлических люфтов.  
3. Приведенная модель может использо-
ваться для проверки систем управления, содер-
жащих в том числе и звенья с нелинейными 
характеристиками. Применение модели при 
разработке, проектировании, исследовании и 
доводке гидроусилителей позволит получить  
и реализовать более стабильные характеристи-
ки для широкого спектра условий эксплуатации 
узлов, а также снизить уровень нежелательных 
колебаний в контуре.  
4. Предложенная модель позволяет опреде-
лять функции контроля и точки диагностики, 
например расходов и давлений, в контуре руле-
вого управления с гидроусилителем, а также 
устанавливать периодичность диагностирова-
ния гидравлической части и других параметров.  
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